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ACELERACIÓN: Razón de cambio de la velocidad respecto al tiempo. 
 
ACELERÓMETRO: Sensor y transductor cuya entrada es la amplitud de 
aceleración y tiene una salida de voltaje de baja impedancia. 
 
ALINEACIÓN: Posición en la cual las líneas centro de dos ejes deben ser lo mas 
colineales posible, durante el tiempo de operación normal de la máquina. 
 
AMPLITUD: Es el máximo valor que presenta una onda sinusoidal. 
 
ANÁLISIS ESPECTRAL: Es la interpretación que se le hace a un espectro para 
determinar el significado físico de lo que pasa en una máquina. 
 
ARMÓNICO: Son frecuencias de vibración que son múltiples integrales de una 
frecuencia fundamental específica. 
 
AXIAL: Posición del sensor que va en el sentido de la línea del eje. 
 
BALANCEO: Procedimiento por medio del cual se trata de hacer coincidir el 
centro de masa de un rotor con su centro de rotación, de manera que se pueda 
eliminar el mayor número de fuerzas inerciales. 
 
CENTRO DE GRAVEDAD: Es la representación de la masa de un cuerpo en un 
punto. 
 
CICLO: Es un rango de valores en los cuales un fenómeno periódico se repite. 
 
DESPLAZAMIENTO: Cambio de posición de un objeto o partícula de acuerdo a 
una sistema de referencia. 
 
DOMINIO DE LA FRECUENCIA: Es la representación gráfica de la vibración en la 
cual se enfrentan Amplitud vs. Frecuencia. 
 
DOMINIO DEL TIEMPO: Es la representación gráfica de una señal de vibración 
en la cual se enfrentan Amplitud vs. Tiempo. 
 
ESPECTRO: Sinónimo de dominio de la frecuencia. 
 
EXCENTRICIDAD: Variación del centro de rotación del eje con respecto al centro 
geométrico del rotor. 
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FASE: Es un retardo en el tiempo de dos señales, expresado en grados de 
rotación. 
 
FATIGA: Tendencia de un material a romperse bajo deflexiones repetidas. 
 
FRECUENCIA: Es el recíproco del período y significa número de oscilaciones 
completas por unidad de tiempo. 
 
FRECUENCIA NATURAL (FN): Es la frecuencia que presenta cada componente 
por su propia naturaleza y características. Esta frecuencia oscilará si es excitada 
por agente externo que opere a una frecuencia muy cercana. 
 
HZ: Unidad mas común de la frecuencia. Equivale a ciclos por segundo. 
 
MASA EQUILIBRANTE: Masa utilizada en balanceo, para contrarrestar la masa 
desbalanceadora. 
 
ONDA EN EL TIEMPO: Es la representación instantánea de una señal dinámica 
con respecto al tiempo. 
 
PERÍODO: Es el tiempo necesario para que ocurra una oscilación o se complete 
un ciclo. Generalmente está dada en minutos y segundos. 
 
RESONANCIA: Se presenta cuando la frecuencia natural de un componente es 
excitada por un agente externo. La amplitud de vibración de la máquina se 
incrementará enormemente causando perjuicios a todos sus componentes. 
 
RPM: Otra de las unidades de frecuencia. Equivale al número de ciclos por minuto 
que presenta la máquina. 
 
SENSOR: Es un dispositivo de medición que transforma una variable física en una 
señal eléctrica. En nuestro caso pasa de una señal física de vibración y la 
convierte en una señal eléctrica. 
 
SEÑAL: Es toda información de magnitud física variable que se convierte a 
magnitud eléctrica mediante un transductor. 
 
TRANSFORMADA RÁPIDA DE FOURIER (FFT): Es una técnica para calcular por 
medio de un computador la frecuencia de las series que conforman la onda en el 
dominio del tiempo. 
 
VECTOR: Es una cantidad dotada de magnitud y dirección. 
 
VELOCIDAD: Razón de cambio del desplazamiento respecto al tiempo. 
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VIBRACIÓN: Es un movimiento oscilatorio. 
 
VIBRACIÓN ALEATORIA: Frecuencias que no cumplen con patrones especiales 
















































Este trabajo desarrolló un sistema simulador de vibraciones, el cual permite a los 
estudiantes imitar en el laboratorio las condiciones de operación de sistemas 
rotacionales en la industria. Para desarrollar este equipo fue necesario 
implementar las metodologías de diseño mecánico, modos de vibración, así como 
las teorías relacionadas con desbalanceo estático y dinámico.  
 
A partir de los cálculos realizados se obtuvieron las medidas adecuadas de los 
elementos, garantizando un factor de seguridad aceptable en condiciones de vida 
infinita, también se calculó la velocidad crítica del sistema rotacional y se realizó 
una selección de rodamientos apropiados. El uso de paquetes CAE permitió 
verificar los modos de vibración del sistema.  
 
Fue necesario el uso de paquetes CAD para el desarrollo de la estructura que 
soporta el conjunto rotacional (Eje – Discos). A partir de los archivos CAD se 
generaron planos de fabricación para las diferentes piezas necesarias en el banco 
Rotorkit.  
 
Este trabajo permitirá generar avances considerables en el estudio de las 
vibraciones mecánicas, especialmente en el área de mantenimiento predictivo, 



























Las vibraciones mecánicas, como una de las ramas más importantes de la 
ingeniería mecánica, necesita un estudio más especializado por parte de la UAO. 
Es por esto que la implementación de sistemas de simulación y monitoreo de 
vibraciones, se vuelven más que necesarios para la formación de Ingenieros 
Mecánicos competentes en el área de investigación académica y sector industrial. 
 
El estudio de Vibraciones Mecánicas  no sólo abarca una materia con dicho 
nombre, sino que encuentra aplicaciones en diferentes asignaturas de la  
Ingeniería Mecánica  como Física II, pasando por Sistemas Dinámicos, Mecánica 
II, Control, Diseño Mecánico I y II hasta llegar a Vibraciones Mecánicas. 
 
Por esto, el desarrollo de un laboratorio de Vibraciones Mecánicas  representa un 
gran avance para la enseñanza de muchas materias que involucran temas en 
común, formando al ingeniero mecánico en una de las ramas con mayor futuro y 
perspectivas de desarrollo en el país como es el “Mantenimiento Predictivo”, el 
cual busca, mediante el monitoreo y análisis de vibraciones, identificar cualquier 
posibilidad de falla en una máquina. 
 
Para el laboratorio es muy importante el diseño de un “Banco Rotorkit” para 
analizar el desbalanceo dinámico de ejes y el procedimiento para corregirlo. Este 
elemento genera vibraciones por la excitación de un eje, las cuales deberán 
monitorear los estudiantes para su posterior análisis y a partir de este generar 
perspectivas de solución.  
 
En este documento se desarrollarán los parámetros teóricos necesarios para el 
diseño de un sistema generador de vibraciones.  
 
Este diseño se inicia con el planteamiento de la geometría de los discos 
generadores de carga, el eje motriz y la estructura que los soporta.                    
 
Para validar los cálculos efectuados, se platearan simulaciones en programas 
CAE que permitirán observar los esfuerzos presentes en las partes críticas del 
sistema mecánico. Se validará el valor de la velocidad crítica del sistema y con el 
uso de simulaciones computacionales se obtendrán los modos de vibración del 
sistema. 
 
El uso de todos estos parámetros permitirá la construcción de un sistema 
generador de vibraciones, de manera tal que los estudiantes puedan validar las 
teorías vistas en el salón de clases, a través del uso de elementos usados en las 
practicas industriales de mantenimiento predictivo.  
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Esto permitirá  al ingeniero Mecánico de la Universidad Autónoma enfrentarse 
ante unas condiciones de operación de equipos muy similares a las presentes en 













































1. OBJETIVO GENERAL 
 
 
Diseñar y construir un banco Rotorkit para simular el desbalanceo dinámico en 










































2. OBJETIVOS ESPECÍFICOS 
 
 
• Seleccionar materiales resistentes a la oxidación y corrosión para las diferentes 
piezas usadas en la máquina. 
 
 
• Diseñar discos rotativos que permitan ubicar pesos no equilibrados, los cuales 
generan el desbalanceo dinámico. 
 
 
• A partir del diseño del disco, calcular las cargas máximas generadas en este y 
dimensionar el eje que los soporta. 
 
 
• Seleccionar rodamientos que permitan altos niveles de oscilación. 
 
 
• Diseñar mediante el uso de CAD los elementos estructurales de la máquina, de 
manera que eviten la generación de vibraciones aparte de la que se genera en 
el sistema rotativo.   
 
 




• Calcular la velocidad critica del sistema rotacional.  
 
 















3. MARCO TEORICO 
 
 
Antes de iniciar con el diseño de un sistema generador de vibraciones, se debe 
analizar las características principales en el comportamiento de los sistemas 
mecánicos en vibración. Para esto se deben  estudiar los modelos matemáticos 
más usados, así como los conceptos generales de vibración. 
 
 
3.1 VIBRACIONES MECÁNICAS 
 
 
El estudio de las vibraciones mecánicas se refiere al análisis de los movimientos 
oscilatorios de los cuerpos y a las fuerzas asociadas con ellos. Todos los cuerpos 
que poseen masa y elasticidad son capaces de vibrar. La mayoría de las 
máquinas y las estructuras experimentan vibración hasta cierto grado, obligando a 
que los diseños contemplen las condiciones de vibración que se presentan. 
 
Existen dos clases de vibraciones, libres y forzadas. La vibración libre es la que 
ocurre cuando un sistema oscila bajo la acción de fuerzas inherentes al mismo 
sistema, en ausencia de fuerzas externas. El sistema bajo vibración libre vibrara a 
una o más de sus frecuencias naturales, que son propiedades que dependen de 
las condiciones de masa y rigidez del material. 
 
La vibración que ocurre bajo la excitación de fuerzas externas se conoce como 
vibración forzada. Cuando la vibración es oscilatoria, el sistema es obligado a 
vibrar a la frecuencia de excitación. Si la frecuencia de excitación coincide con una 
de las frecuencias naturales, se produce una situación de resonancia, 




3.1.1 Vibraciones Libres. La vibración es el estudio del movimiento repetitivo de 
los cuerpos con respecto a un punto de referencia  (Generalmente la posición de 
equilibrio). Es muy importante en el diseño de elementos mecánicos, porque limita 
sus características físicas como son masa, dimensiones, tipo de material, etc. De 
las cuales depende el comportamiento del sistema.  
 
Para analizar este tipo de vibración, utilizamos el sistema masa resorte, el cual 
permite aclarar los conceptos más generales sobre los sistemas vibratorios. Para 
ello, obtenemos un modelamiento de un solo grado de libertad. 
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Las cantidades cinemáticas usadas para describir el movimiento de una partícula 
son desplazamiento, velocidad y aceleración. En el caso de un sistema masa 
resorte (Como el mostrado en la figura 1) existe una relación entre la energía 
potencial (Elástica) y cinética; esto hace que el sistema se mantenga en 
movimiento constante, con una amplitud y frecuencia determinadas por la masa y 
la constante de rigidez del resorte. 
 
 




El funcionamiento del sistema masa resorte puede ser modelado utilizando las tres 
ecuaciones generales del movimiento armónico simple, las cuales corresponden a 
desplazamiento ( )x , velocidad  ( )x&  y aceleración ( )x&& 1 
 
( ) ( )φϖ += tAsentx   [1] 
 
( ) ( )φϖϖ += tAtx cos&   [2] 
 




A  - Amplitud de desplazamiento o máximo valor de la función. 
 
 ϖ  - Frecuencia Natural 
                                                 
1
 INMAN, Daniel J. Engineering Vibration. USA: Prentice Hall, 1994. p.5   
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 φ  - Ángulo de Fase. Determina el valor inicial de la función seno. 
 
 
De gran importancia son las ecuaciones que permiten el cálculo de la frecuencia 




Frecuencia natural del sistema: 
m
k
=2ϖ    [4] 
 
















====   [5] 
 
Periodo de vibración: 
ϖ
π2
=T  [6] 
 



























































φ   [9] 
 
 
Con la representación mostrada en la figura 2, se puede entender de manera más 
fácil la relación entre desplazamiento, velocidad y aceleración en un movimiento 
armónico simple. 
                                                 
2
 TIMOSHENKO, Stephen. Vibration problems in engineering. Canada: John Wiley & Sons, 1974. p.3 
3
 INMAN, Op. cit., p.6   
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Figura 2. Relación entre desplazamiento, velocidad y aceleración en movimiento 
armónico simple. 




















































INMAN, Daniel J. Engineering Vibration. USA: Prentice Hall, 1994. p.9   
 
De acuerdo a la grafica anterior, se puede apreciar que los puntos de aceleración 
máxima corresponden a los puntos de máxima amplitud en el desplazamiento. La 
velocidad máxima se presenta en el valor cero de desplazamiento, es decir 
cuando toda la energía potencial acumulada en el resorte se ha transformado en 
energía cinética.  
 
A partir de las ecuaciones generales para vibración libre (1, 2, 3, 7), se 
desarrollaron otros modelos que tienen en cuenta la introducción de fuerzas 
externas al sistema, así como condiciones de amortiguamiento. En el primer caso 
se denominan vibraciones forzadas; el segundo caso corresponde a vibraciones 
amortiguadas.  
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3.1.2 Vibraciones Forzadas. En las vibraciones libres, el comportamiento del 
sistema sólo depende de las condiciones iniciales (Desplazamiento inicial, masa y 
rigidez); este modelo permite conocer de manera rápida la frecuencia natural del 
sistema. Cuando al sistema se le introducen fuerzas externas, la respuesta 
dinámica se hace mas complicada. Para modelar este tipo de comportamiento, se 
agregó a las ecuaciones del ítem 3.1.1 un término que tiene en consideración la 
fuerza que se introduce al sistema.  
 
La fuerza perturbadora se representa como una función periódica. En el caso 
excitaciones de tipo arbitrario se debe acudir al uso de la serie de Fourier4 para 
obtener una función periódica que represente el comportamiento de la fuente de 
vibración.   
 
La ecuación general de un sistema masa resorte con excitación forzada en el caso 


























ϖ   [10] 
 
Donde P corresponde a la carga aplicada (Amplitud de la función carga). 
 
3.1.3 Vibraciones amortiguadas. 
 
En ningún caso real el movimiento de un sistema mecánico es perpetuo. Todo 
elemento en movimiento tiende a quedar en reposo después de un tiempo, esto se 
debe a la no conservación de la energía, es decir, a factores que producen una 
perdida de energía en el sistema. Generalmente la no conservación de la energía 
se debe a la presencia de fricción.   
 
El modo mas general de un sistema no conservativo es el modelo masa resorte 
amortiguador, en el cual se agrega un factor de disipación de energía, como es el 
amortiguamiento viscoso. 
 
El modelo general de un sistema masa resorte con amortiguamiento viscoso esta 
dado por5: 
 















  [11] 
 
                                                 
4
 Ibíd., p. 123   
5
 TIMOSHENKO, Op. cit., p. 66    
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Donde dp  se conoce la frecuencia angular de la vibración amortiguada y se 
calcula mediante la ecuación. 
 
22 np nd −= ϖ   [12] 
 





n =2   [13] 
 
 
3.2 DESBALANCEO DINÁMICO 
 
 
Para entender de manera más fácil el desequilibrio dinámico se puede utilizar el 
siguiente ejemplo: Un poste vertical tiene atada una cuerda que rota con velocidad 
angular constante con una masa en su extremo. Dicha masa genera una fuerza 
centrífuga  proporcional a la aceleración normal del elemento. Si esta fuerza es de 
un valor considerable, inducirá algún tipo de deformación en el poste; pero como 
este rota, la deformación se presentará en distintas posiciones angulares, por lo 
cual se iniciará algún tipo de vibración. Si se coloca otro sistema masa – cable,  
exactamente igual, girando en una posición diametralmente opuesta, generará una 
fuerza centrífuga de igual magnitud pero en sentido opuesto, la cual anula la 
fuerza de la otra masa induciendo un equilibrio dinámico en el sistema. 
 
Generalizando este ejemplo para máquinas rotativas, la masa que rota atada a la 
cuerda es el centro de masa del elemento y la longitud de la cuerda representa el 
radio de giro de dicho centro de masa con respecto al centro geométrico de 
rotación. El sistema masa – cuerda colocado en un punto diametralmente opuesto, 
representa a una masa previamente calculada que se coloca en un punto 
diametralmente opuesto para anular la fuerza que genera vibración. 
 
Las razones por las cuales se presenta este tipo de excentricidad pueden ser: 
 




• Condiciones de carga. 
 
• Uso de materiales anisotrópicos y no homogéneos. 
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• Adición de nuevos componentes a los elementos en rotación. 
 
Un elemento que presente estas condiciones puede generar excitaciones 
armónicas en el sistema; conduciendo a desgaste, mal desempeño, falla de los 
componentes, pobre calidad de los productos, ruido excesivo, etc. 
 
Una representación aproximada de un sistema desbalanceado, consiste en un 
sistema masa – resorte – amortiguador, restringido a moverse en dirección 
vertical, excitado por una maquina rotatoria no balanceada, como el que se 
muestra en la figura 3. 
  
 
Figura 3. Modelamiento de un sistema en desbalanceo dinámico. 
 
* INMAN, Daniel J. Engineering Vibration. USA: Prentice Hall, 1994. p.79   
 
 
El inconveniente de este sistema radica en que representa el balance en un solo 
plano, cosa improbable, ya que  por lo general el desbalance ocurre en varios 
planos. 
 
Dos conceptos muy importantes a tener en cuenta para el diseño son el balanceo  
estático y el balanceo dinámico. 
 
El balanceo estático ocurre cuando dos masas de igual magnitud se encuentran a 
180º pero en diferente plano de acción (Plano Perpendicular al eje), por lo cual se 
puede decir que el sistema se encuentra en equilibrio estático, tal y como se 
muestra en la figura 4. En el momento en que el sistema empieza a rotar, las 
masas excéntricas que estaban en equilibrio estático empiezan a generar fuerza 
                                                 
* Fuerza perturbadora 
emF 2ϖ=  [14] originada por desbalance rotatorio, donde M es la masa no rotante, m  es la masa excéntrica, k y C son las 
constantes de rigidez y amortiguamiento respectivamente. 
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centrífuga no contrarrestada, por cuanto la fuerza en sentido contrario no actúa en 
el mismo plano perpendicular al eje; esto induce vibración en el eje, obligando a 
implementar algún tipo de análisis para obtener un equilibrio dinámico, como se 
representa en la figura 5. 
 










El procedimiento experimental para obtener equilibrio dinámico tiene como puntos 
principales los siguientes: 
 
• Determinar la magnitud y el ángulo de fase de las señales de los 
acelerómetros localizados en los rodamientos con y sin masas de prueba. 
 
 
• Calcular las masas de Balanceo necesarias (Magnitud y Ubicación). 
 
 







• Hacer una prueba para verificar si el sistema quedó balanceado. De lo 
contrario repetir los pasos anteriores. 
 
    
3.3 DISEÑO MECÁNICO 
 
 
En elementos sometidos a movimientos cíclicos (Constantes o variables en el 
tiempo), no basta con hacer un análisis de cargas estáticas, dado que los 
elementos sometidos a dichos movimientos pueden fallar con valores menores a 
la carga máxima permisible en el caso estático. Este fenómeno ocurre por la 
variación de esfuerzos presentados en una fibra de material; en el caso de un eje 
sometido a flexión pura  alternante, una fibra de material será sometida durante 
medio ciclo a compresión y en el resto de ciclo a tensión. A la falla causada por 
este tipo de esfuerzos se le conoce como falla por fatiga. 
 
Las fallas por fatiga se inician en un concentrador de esfuerzo, es decir, una 
discontinuidad del material. Estas discontinuidades pueden ser de orden micro o 
macro, donde estos últimos se deben principalmente a la manufactura. 
 
En el caso de materiales dúctiles, la alternancia de esfuerzos provoca que fibras 
de material sean sometidas a esfuerzos por encima del limite elástico (Fluencia 
plástica), lo cual induce la formación de grietas que pueden llevar a la falla del 
material con esfuerzos menores a los permisibles en el caso estático. Los 
materiales frágiles pueden presentar ruptura repentina en los concentradores de 
esfuerzo sin mostrar una etapa de fluencia. 
 
Es importante aclarar que los materiales sometidos a esfuerzos alternantes no 
solo fallan por condiciones de concentración de esfuerzo macro (Ranuras, 
agujeros, cambios de sección, etc.), también se presenta el mismo fenómeno en 
piezas totalmente lisas. 
 
Una vez iniciada la grieta, esta se extiende en cada ciclo, exactamente durante el 
semiciclo de tensión, en el cual el extremo de grieta actúa como un concentrador 
de esfuerzos aun más crítico que el concentrador de esfuerzos que inicio el 
agrietamiento.  
 
El crecimiento de la grieta lleva a un punto donde el esfuerzo aplicado es mayor al 
soportado por el material, lo cual induce a una ruptura súbita de la pieza. 
 
3.3.1 Cargas por fatiga.  Toda carga variable en el tiempo puede provocar una 
falla por fatiga. Para este trabajo, nos enfocaremos en el estudio del 
comportamiento de elementos rotatorios. 
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En el movimiento rotatorio, se pueden presentar tres tipos de carga6, mostradas 
en las figuras 6, 7 y 8: 
 
 
• Carga totalmente alternante. 
 
Es un tipo de carga en la cual los valores pico de esfuerzo (máximo y mínimo) son 
de igual magnitud. 
 
 
Figura 6. Carga totalmente alternante versus tiempo. 
 
NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.356  
 
 
• Carga repetida. 
 
En este tipo de carga, la función va desde cero hasta un pico máximo de esfuerzo. 
 
 
Figura 7. Carga Repetida versus tiempo. 
 
 
NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.356  
                                                 
6
 NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p. 356 
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• Carga fluctuante. 
 
Los valores máximo y mínimo de carga presentan valores positivos 
 
 
Figura 8. Carga Fluctuante versus tiempo. 
 
NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.356  
 
 
Los valores de los esfuerzos medio y alternante para los tres casos se pueden 















Estos modelos, representan de manera ideal las condiciones de trabajo de los 
elementos rotatorios, aunque se debe dejar en claro que la mayoría de los equipos 
en servicio presentan comportamientos aleatorios en la funciones de movimiento, 
haciendo mas difícil la obtención de funciones de movimiento que lleven al cálculo 
de los esfuerzos presentados.  
 
 
3.3.2 Limite de Resistencia a la Fatiga ( 'Se ).  Cada material, dependiendo de su 
estructura presenta un comportamiento diferente ante cargas fluctuantes en el 
tiempo. Mediante modelos matemáticos obtenidos a través de experimentación, se 
ha logrado desarrollar una serie de tablas que permiten conocer los límites de 
resistencia a la fatiga en diversos materiales de ingeniería. 
 
                                                 
7
 Ibíd.,  p. 357  
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Un ejemplo de ello son los valores mostrados en la tabla 1, referida al limite de 
resistencia a la fatiga para algunos materiales en función del valor de resistencia 
ultima a la tensión ( Sut ).  
 
 


















NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.373  
 
 
Estos valores son obtenidos en condiciones ideales de trabajo en probetas lisas, 
probadas mediante el método de viga rotativa (Flexión pura) o fatiga por carga 
axial. 
 
Debido a esto, es necesario aplicar una serie de factores de corrección que 
permitan obtener valores ajustados a las condiciones del elemento a estudiar. 
Estos factores tienen en cuenta el tipo de carga aplicada, temperatura de 
operación, condiciones superficiales, corrosión, confiabilidad entre otras.  
 
 
3.3.3 Factores de Reducción de Resistencia.   
 
 
Factor de Carga: Los estudios indican que la resistencia a la fatiga en el caso de 
carga axial es solo del 70% del límite de resistencia a la fatiga del material. En el 
caso de flexión, la resistencia a la fatiga corresponde al 100% del límite de 
Acero: Sut 0.5   Se`≅   Para MPa) (1400 ksi 200 Sut <  
  ksi 100   Se`≅   Para MPa) (1400 ksi 200 Sut ≥  
 
Hierros: Sut 0.4   Se`≅   Para MPa) (400 ksi 60 Sut <  
  ksi 24   Se`≅   Para MPa) (400 ksi 60 Sut ≥  
 
Aluminios:  
Sut 4.0` 85@ ≅ESf  Para MPa) (330 ksi 48 Sut <  
  
ksi 19` 85@ ≅ESf  Para MPa) (330 ksi 48 Sut ≥  
 
Aleaciones de Cobre: 
  
Sut 4.0` 85@ ≅ESf  Para MPa) (280 ksi 40 Sut <  
  
 ksi 14` 85@ ≅ESf  Para MPa) (280 ksi 40 Sut ≥  
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• Flexión:  
1arg =aCC   
• Carga Axial:  
7.0arg =aCC  
resistencia a la fatiga8. De acuerdo a esto se especifican los factores de carga 
dependiendo del tipo de carga aplicada y se muestran en la tabla 2. 
 
 







NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p. 376  
 
 
Factor de Tamaño: Generalmente los ensayos de fatiga son realizados en 
probetas de tamaños reducidos (Diámetros menores a 0.3 pulgadas). Si se esta 
diseñando un elemento de diámetro mayor, se debe aplicar un factor de 
corrección, como los mostrados en la tabla 3. 
 
 








NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p. 376  
 
 
En el caso de elementos no cilíndricos se debe calcular un diámetro equivalente 









Donde 95A  se encuentra formulado para diferentes secciones transversales, 
mostradas en la figura 9 
 
 
                                                 
8
 Ibíd.,  p. 376  
• Para mm) (8 pulg 0.3  d ≤   1=TamañoC      
• Para pulg 10  d 0.3 ≤≤   
097.0869.0 −= dCTamaño  
• Para mm 250  d 8 ≤≤   
097.0189.1 −= dCTamaño  
Para diámetros mayores se sugiere un 6.0=TamañoC  
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Figura 9. Valores de 95A  Para diferentes secciones transversales. 
 
NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.377  
 
 
Factor de Superficie: Las probetas utilizadas para los ensayos de fatiga se pulen 
con alto acabado superficial (Acabado Espejo) con el fin de reducir las 
concentraciones de esfuerzo. En los casos rutinarios, resulta muy costoso llevar 
las piezas a estos niveles de calidad superficial, por lo cual, a la hora de calcular 
elementos de maquinas, se debe agregar un factor que disminuya la resistencia a 
la fatiga de acuerdo con el acabado superficial. 
 
Norton9 propone una ecuación en función de la calidad superficial. 
 
( )bSuperficie SutAC =   [18] 
 
Donde las constantes A y b están dadas en la tabla 4. 
 
 
Tabla 4. Constantes A y b para diferentes acabados superficiales 
  MPa kpsi 
Acabado Superficial  A b A b 
Rectificado 1.58 -0.085 1.34 -0.085 
Maquinado o estirado 
en frío 4.51 -0.265 2.7 -0.265 
Rolado en caliente 57.7 -0.718 14.4 -0.718 
Forjado 272 -0.995 39.9 -0.995 
NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.378  
                                                 
9
 Ibíd., p. 379  
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Factor de Temperatura: Generalmente, los ensayos de fatiga se realizan a 
temperatura ambiente. A temperaturas altas, los límites de resistencia a la fatiga 
disminuyen con el número de ciclos. En el caso de diseño de elementos sometidos 
a más del 50% del valor de la temperatura de fusión, el método usado no es válido 
porque priman las condiciones de termo fluencia. 
 
Norton9 sugiere las siguientes ecuaciones, indicadas en la tabla 5. 
 
 







NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. Prentice Hall, 1999. p.381 
 
 
Factor de Confiabilidad: Este valor tiene en cuenta la desviación existente en los 
resultados obtenidos en pruebas sobre un mismo material, de tal forma que 
agrega un margen de seguridad sobre los datos utilizados para el análisis. Norton9 
recomienda los factores citados en la tabla 6. 
 










NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.381  
 
 
3.3.4 Efectos de la Concentración de esfuerzos.  Las ecuaciones de esfuerzos 
medio y alterno dan los valores solo en condiciones ideales, por esta razón, los 
valores de los esfuerzos deben ser corregidos de acuerdo a la geometría del 
elemento. Norton10 en su libro relaciona una serie de posibilidades geométricas y 
su nivel de afectación a las condiciones ideales de carga se encuentra expresado 
mediante graficas o ecuaciones. 
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• Para F)(840º º450 CT ≤   
1=TempC  
• Para CTC º550º450 ≤<   
( )4500058.01 −−= TCTemp  
• Para FTF º1020º840 ≤<   
( )8400032.01 −−= TCTemp  
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En las gráficas se obtiene un valor denominado tK , el cual se utiliza para 
determinar el factor de concentración de esfuerzos mediante la ecuación: 
 
( )11 −+= tf KqK   [19] 












El valor de la constante de Neuber a  se encuentra tabulado en función del 
esfuerzo último del material. Los valores se presentan en la tabla 7. r  Es la raíz 
cuadrada del radio de entalle dado en pulgadas.    
 
 























NORTON, Robert L. Diseño de Máquinas. México: Prentice Hall, 1999. p.390  
 
El factor de concentración de esfuerzos se utiliza para amplificar el valor del 
esfuerzo presente en el punto estudiado del elemento mecánico. Por esta razón, 


















tanto el esfuerzo medio como el alternante se deben multiplicar por el factor de 
concentración de esfuerzos para obtener los esfuerzos reales en la sección. 
Los esfuerzos reales calculados se llevan al modelo de Von Mises, el cual tiene en 
cuenta los esfuerzos normales y cortantes. 
 
222' 3 xyayaxayaxaa τσσσσσ +−+=   [21] 
 
222' 3 xymymxmymxmm τσσσσσ +−+=   [22] 
 
Finalmente se tienen los esfuerzos totales presentes en el punto de análisis; con 
estos se procede a calcular el factor de seguridad del elemento. 
 
 
3.3.5 Factor de seguridad. Como mínimo se debe garantizar un factor de 
seguridad de uno (1); esto indica que el elemento diseñado por lo menos llegará a 
las condiciones deseadas. Es recomendable trabajar con factores de seguridad 
más altos, principalmente en casos donde los parámetros iniciales usados no sean 
confiables. 
 
Para el cálculo del factor de seguridad Norton11 muestra 4 posibles modelos, los 
cuales se pueden aplicar de acuerdo a las condiciones de operación, clase de 
















































  [24] 
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 Ibíd.,  p. 415  
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 Caso III 
 



















=   [26] 
Donde: 
 
( ) ( )2'2' maOZ σσ +=   [27] 
 
( ) ( )2' @'2' @' SaaSmmZS σσσσ −+−=   [28] 
 




















σ   [30] 
 
 
3.3.6 Cálculo de deflexiones estáticas. El modelo de viga estudiado en este 
documento es muy común, por lo cual no amerita el uso de métodos para el 
cálculo de deflexiones estáticas, como puede ser el de área de momentos. En el 
anexo A se encuentra una completa tabla de ecuaciones que permiten calcular de 
manera rápida las deflexiones de acuerdo al modelo de viga empleado.  
  
 
3.3.7 Calculo de velocidad critica – Método de Rayleigh. Para el cálculo de las 
frecuencias de vibración en sistemas mecánicos, el método más aproximado es el 
de elementos finitos, el cual permite obtener los diferentes modos de vibración del 
sistema, además de las frecuencias en que estos ocurren. 
 
Para modelos sencillos, y en los primeros pasos de diseño se suele usar un 
método matemático a partir de las deflexiones estáticas del eje analizado. Se debe 
tener en cuenta que este método solo usa las deflexiones causadas por los pesos 
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de los elementos montados sobre el eje, sin tener en cuenta las cargas externas 
que se puedan aplicar a este.  
 
El método de Rayleigh se basa en un análisis de energía, suponiendo que la 
vibración lateral de la viga describe un movimiento en forma de función senoidal. 



















ϖ   [31] 
  
Donde iW  son los pesos ubicados sobre el eje en los puntos donde se presentan 
las deflexiones iδ  
 
Otro método usado para el cálculo de la velocidad crítica en ejes es el de 
Dunkerley. Este método se basa en la suposición de que la deflexión es causada 
sólo por la masa que se evalúa. 
 






















=   [34] 
 
El método de Rayleigh sobreestima el valor de la primera velocidad crítica y el 
método de Dunkerley lo subestima. Por esta razón es importante utilizar ambos 
métodos para obtener un intervalo de velocidades en las cuales se puede 







                                                 
12 Ibíd.,  p. 612  




4. MATERIALES Y MÉTODOS 
 
 
El desarrollo de este proyecto se basa en el análisis e interpretación de teorías 
acerca de  vibración formuladas por autores de connotación mundial; así como la 
utilización de documentos generados a partir de ensayos realizados por 
fabricantes de bancos Rotorkit. 
 
Antes de comenzar con el diseño, se debe realizar un detenido estudio de la teoría 
general de vibraciones, modos de vibración, fuentes de vibración, etc. 
 
Una vez conocidos los elementos primarios de este amplio tema, se debe iniciar la 
parte de diseño mecánico, basado principalmente en el análisis de elementos de 
máquinas, formulado por autores internacionales. 
 
El parámetro inicial para la selección de un material apropiado para la 
construcción del sistema de simulación de vibraciones (Rotorkit), fue la condición 
ambiental.  
 
La oxidación de los aceros al carbono es alta, especialmente en condiciones de 
humedad excesiva. Este inconveniente se puede evitar con la utilización de 
materiales con resistencia a la oxidación como aluminio, polímeros, o aceros 
inoxidables.  
 
De acuerdo a la aplicación se optó por los aceros inoxidables, los cuales no solo 
presentan alta resistencia a la oxidación sino también a la corrosión por agentes 
químicos, especialmente ácidos; además de presentar características mecánicas 
similares a los aceros de bajo carbono.   
 
La opción mas apropiada, haciendo un balance costo beneficio, fue el acero 
inoxidable AISI 304, el cual garantiza la no oxidación de las piezas así como alta 
resistencia a condiciones de carga cíclica. El acero inoxidable se utilizó en los 
discos rotatorios, el eje que los soporta y los rieles de ubicación de los soportes.  
 
Los demás componentes metálicos de la máquina se elaboraron en acero AISI 
1020, el cual presenta oxidación excesiva en condiciones de alta humedad. Para 
solucionar este problema se realizó un cromado a todas las piezas, exceptuando 
las fabricadas en acero inoxidable. 
 
De acuerdo a las indicaciones encontradas en los libros, no es recomendable 
utilizar el cromado en piezas sometidas a cargas que generen fallas por fatiga, 
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debido a que este tipo de recubrimiento baja el límite de resistencia a la fatiga, 
llevando el elemento a una falla muy por debajo del esfuerzo de fluencia14. 
 
El diseño arrancó con el planteamiento de la geometría adecuada de los discos 
rotatorios, los cuales poseen una serie de agujeros roscados donde se atornillan 
las masas excéntricas. Estas masas se encargan de generar la fuerza “centrifuga” 
que induce el desbalanceo dinámico; esta se calcula con las ecuaciones 
planteadas para sistemas en rotación,  utilizando como parámetros la magnitud de 
las masas excéntricas, su radio de giro y la velocidad angular del sistema rotatorio. 
 
La geometría del disco admite ubicar varias masas en diferentes posiciones 
angulares y radiales, permitiendo generar fuerzas en diferentes direcciones y 
magnitudes. Esto obliga a  efectuar una descomposición vectorial de dichas 
fuerzas para posteriormente ser sumadas en las dos direcciones del plano 
cartesiano. De esta manera se transfieren las fuerzas generadas en el disco al eje 
que rota. 
 
Una vez conocidas las cargas generadas en los discos, es indispensable 
implementar un cálculo a fatiga para el correcto diseño del eje motriz, debido 
principalmente, a las condiciones de carga cíclica que se presentan en el 
elemento. Este análisis se basa en las ecuaciones implementadas en el texto 
Diseño de Maquinas de Robert Norton, descritas anteriormente y cuyo desarrollo 
se muestra en la sección de cálculos y resultados 
 
Las oscilaciones del eje motriz obligan a la utilización de un sistema de 
rodamientos de bolas oscilantes, de manera tal que no se restrinja la deflexión del 
eje.  
 
Los rodamientos se sitúan sobre bases de acero AISI 1020. El diseño de las bases 
permite deslizarlas sobre rieles de acero inoxidable, de manera tal que la distancia 
entre apoyos se pueda variar, cambiando los parámetros de simulación.  
 
El diseño estructural del banco Rotorkit se realizo en el software Solid Edge, 
tratando de obtener una gran rigidez con bajo uso de materiales. Es por esta razón 
que se puso un sistema de rieles, sobre los cuales deslizan los apoyos de los 
rodamientos. Estos rieles se ubican sobre tres bases de acero AISI 1020 Cromado 
que otorgan una rigidez alta, de manera tal, que no se presenten vibraciones en la 
estructura, alterando las lecturas en los sistemas de monitoreo. Se debe dejar en 
claro entonces, que la única vibración admisible en el sistema de simulación, es la 
generada por el desbalanceo en el sistema rotatorio (Eje – Discos). 
 
Para el diseño de la estructura del banco Rotorkit se realizo una investigación 
sobre los modelos existentes, de esta investigación se encontró un fabricante 
                                                 
14
 NORTON, Op. cit., p. 382 
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(Bentley Nevada), el cual tiene un diseño acorde con las necesidades 
estructurales de la aplicación. Adicionalmente se realizo una visita a la empresa 
Smurffit – Cartón de Colombia, la cual posee un banco de Rotorkit empleado para 
el entrenamiento de los mecánicos de la planta.  
 
El conjunto eje – discos es impulsado por un motor de 24V DC de 80 W de 
potencia a 4100 rpm unido a estos mediante un acople de Neopreno. 
 
Se buscó un acople de tipo helicoidal, por su gran flexibilidad en cuanto a niveles 
de desalineamiento angular o axial. Es muy importante utilizar un acople de alta 
flexibilidad, porque de esto depende la vida útil del motor. Un acople muy rígido 
transfiere la vibración de manera excesiva, destruyendo los rodamientos del 
motor. 
 
El motor cuenta con un driver incorporado, que permite asignar la velocidad 
deseada introduciendo un voltaje entre 0 y 10 Voltios. Dicho voltaje se introduce al 
motor mediante un sistema digital de selección de velocidad. 
 
La simulación de vibraciones se realiza con el objetivo de imitar el funcionamiento 
de sistemas mecánicos reales como turbinas, bombas, etc. Al crear desbalanceo 
dinámico, se hace necesario sensar la vibración que este genera. Para este 
propósito se utilizan dos tipos principales de instrumentos de medición, 
acelerómetros y sensores de proximidad. Los acelerómetros, como su nombre lo 
indica, permiten obtener una señal que después de ser acondicionada muestra los 
niveles de aceleración en el sistema (Aceleración en la onda de vibración), a partir 
de esta onda se puede obtener de manera efectiva la velocidad y el 
desplazamiento. Este tipo de sensor se instala en la base de los rodamientos 
formando un plano cartesiano; esto quiere decir que se requieren dos 
acelerómetros por base, uno para el eje x, y otro para el eje y. 
 
Las señales generadas por el acelerómetro deben ser llevadas a un osciloscopio, 
o mejor aún, a un sistema de monitoreo desarrollado en un PC a través de una 
tarjeta de adquisición de datos y un software para acondicionamiento de señales. 
 
Estas señales son graficadas y se les debe aplicar la transformada rápida de 
Fourier para obtener un espectro que muestre los armónicos (Frecuencias de los 
elementos en vibración). En el caso del Rotorkit, el espectro solo debe mostrar la 
frecuencia de oscilación de la masa excéntrica, la cual esta generando el 
desbalanceo dinámico. Con el espectro es posible determinar la ubicación de la 
fuente de vibración, la magnitud de esta, y mediante métodos de cálculo vectorial 
es posible ubicar la masa o las masas que equilibren el sistema. 
 
El otro tipo de sensor se utiliza principalmente para medir desplazamientos de 
objetos, en este caso, se emplea para medir las deflexiones del eje en la zona de 
ubicación de los discos con las masas excéntricas. No es recomendable derivar 
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esta señal para obtener velocidad y aceleración pues sus márgenes de error son 
muy elevados. 
 
Al seleccionar cualquiera de los dos tipos de elementos, se debe tener en 
consideración la “Resolución” es decir, el delta mínimo que es posible captar con 
el instrumento. En el caso de los acelerómetros se puede medir en mili voltios por 
gravedad, es decir, cuanto voltaje genera por cada gravedad de aceleración 
sensada. 
 
Los sensores de proximidad tienen una resolución referenciada en décimas o 
milésimas de milímetro o pulgada. De acuerdo al mínimo desplazamiento o 
aceleración a medir se debe seleccionar el instrumento de medición apropiado. 
 
Todas estas señales se llevan a un sistema de adquisición de datos, este se debe 
seleccionar por el número de canales análogos de entrada y salida. En el Rotorkit 
es necesario utilizar una tarjeta con mínimo 8 canales de entrada. También es 
recomendable el uso de tarjetas que posean canales de salida, principalmente en 
el caso de necesitarse aplicaciones de control sobre algún elemento del sistema.  
 
Otro elemento de gran importancia en la selección de la tarjeta de adquisición de 
datos es la frecuencia de muestreo; de la frecuencia de muestreo depende la 
discretización de la señal. A mayor frecuencia de muestreo se obtienen señales 
con mayor cantidad de puntos muestrales y por consiguiente con mayor exactitud 
en los resultados.   
 
En cuanto al control de velocidad, se implementó un sistema de lazo abierto. La 
programación se realizó en un microcontrolador, permitiendo ajustar la velocidad 
desde un panel de control entre 0 y 4100 rpm, controlando una parada de 
emergencia y un sistema de inversión de giro del motor, todo esto buscando 
brindar elementos de seguridad a quien opera el equipo. 
 
Como elemento adicional de seguridad, el Rotorkit cuenta con una cubierta de 
acrílico, que protege al usuario en caso de que una de las masas excéntricas se 
suelte del sistema en rotación. 
 
Se debe comprobar la velocidad critica del sistema en rotación, para esto se utilizo 
el método de Rayleigh tal como aparece demostrado en el capitulo 5 ítem 5.8. La 
velocidad crítica corresponde al primer modo de vibración del sistema, y se debe 
buscar que quede por fuera del rango de operación de este.  
 
A partir de simulaciones desarrolladas en los paquetes ALGOR y COSMOS se 
obtuvieron los modos de vibración del sistema eje – discos, correspondientes a 
unas frecuencias determinadas de funcionamiento. 
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La velocidad crítica se calcula teniendo en cuenta solo el peso de los elementos 
colocados sobre el eje, esto indica que no considera las deflexiones o mejor, la 














































5. CÁLCULOS Y ANÁLISIS DE RESULTADOS 
 
 
El sistema se basa en un disco rotatorio, el cual debe poseer una serie de pesos 
que cambian la ubicación del centro de masa del disco, haciéndolo desplazarse 
del centro geométrico de rotación. Esta condición ocasiona un desequilibrio de 
fuerzas con respecto al eje de rotación, induciendo una fuerza en el eje y por ende 
una deflexión en este. En el caso estático, esta deflexión se aprecia como una 
curvatura de la viga analizada. En el análisis dinámico, esta deflexión se traduce 
en una vibración por cuanto la posición angular de la deflexión, medida con 
respecto al eje de rotación cambia con el tiempo. Este comportamiento se  conoce 
como movimiento oscilatorio, el cual en condiciones ideales describe la forma de 
una onda periódica. 
 
 
5.1 DISEÑO DISCOS ROTATORIOS 
 
 
Entre las diversas posibilidades para desequilibrar el sistema rotatorio se eligió la 
utilización de tornillos prisioneros, los cuales garantizan optimas condiciones de 
seguridad, teniendo en cuenta que el sistema puede rotar hasta 4000 rpm, 
convirtiendo estos elementos en proyectiles. 
 
Con la aplicación de la ecuación [14] se obtuvieron las fuerzas generadas por 
dichos tornillos. Los primeros diseños de geometría arrojaron resultados poco 
satisfactorios por ocasionar altas condiciones de carga que degenerarían en 
ruptura del eje o deterioro del sistema de rodamientos. Aplicando una optimización 
mediante hoja de cálculo (Anexo B) se llego a los parámetros indicados a 
continuación.    
   
De acuerdo a los datos siguientes, los tornillos se clasifican en 2 tipos: 
 
1. 12 tornillos con las características siguientes: 
 
• Diámetro: inD  25.0=  
• Longitud: inL  65.0=  
• Densidad: 37856 m
Kg=ρ  
• Distancia al centro del disco: cmrc  9.3=  
 
2. 6 tornillos con las características siguientes: 
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• Diámetro: ininD  1875.0 
16
3 ==  
• Longitud: inL  65.0=  
• Densidad: 37856 m
Kg=ρ  
• Distancia al centro del disco: cmrc  8.2=  
 
Se agregó un ángulo de desfase (Mostrado en la figura 10) entre las dos 
secuencias de tornillos con el fin de permitir plantear mayor cantidad de variantes 
a la simulación, cambiando posiciones de masas y obligando a planteamientos 
vectoriales más complejos. 
 





Con la geometría de los tornillos se puede calcular la masa de los dos tipos 
utilizados como peso excéntrico para generar la vibración. 
 
Tornillo Tipo 1 
 







minL  01651.0 65.0 ==  
 
Con la ecuación LrV 2π=  calculamos el volumen del tornillo: 
 
( ) ( ) 3-722  10*5.228601651.0003175.0 mVVLrV =⇒=⇒=⇒ ππ  
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Conociendo el volumen ocupado por el tornillo, y mediante la ecuación Vm ρ=  
procedemos a calcular la masa de este: 
 
( ) KgmmVm  00410758.010*5.22867856 -7 =⇒=⇒=⇒ ρ  
 
Tornillo Tipo 2 
 







minL  01651.0 65.0 ==  
 
Con la ecuación LrV 2π=  calculamos el volumen del tornillo: 
 
( ) ( ) 3-722  10*94108.201651.000238125.0 mVVLrV =⇒=⇒=⇒ ππ  
 
Conociendo el volumen ocupado por el tornillo, y mediante la ecuación Vm ρ=  
procedemos a calcular la masa de este: 
( ) KgmmVm _002310513.010*94108.27856 -7 =⇒=⇒=⇒ ρ  
 
El disco principal, como elemento dinámico, no genera fuerzas que induzcan 
deflexiones en el eje y por consiguiente vibración. Tal y como se observa en la 
figura 11, cada uno de los agujeros tiene uno de igual tamaño en el punto 
diametralmente opuesto y al mismo radio, garantizando que en ausencia de 
tornillos desequilibrados, el sistema se comporte en equilibrio dinámico.  
 
Si analizamos estáticamente el sistema discos – eje, podremos observar que el 
peso de estos genera una deflexión en el eje; por esta razón, en el análisis para el 
dimensionamiento del eje, dicha carga se debe tener en cuenta.   
 
 
Calculo Masa Disco Principal 
 
Datos de acuerdo al diagrama adjunto: 
 
• Diámetro Disco: mcmD  1.0 10 ==  
• Espesor Disco: minb  01651.0 65.0 ==  
• Densidad Disco: 37856 m
Kg=ρ  
• Numero de agujeros (1)  para tornillos 1 = 12 
• Numero de agujeros (2)  para tornillos 2 = 6 
• Ángulo entre agujeros 1 de 30º 
• Ángulo entre agujeros 2 de 60º 
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• Ángulo desfase agujeros 2 de 15º 
 












TTTTT VNVNLrV −−=π  
 
( ) ( ) ( ) ( )-7-72 10*94108.2610*5.22861201651.005.0 −−= πTV  
 
3 00012163.0 mVT =  
 
Con el volumen se procede a calcular la masa y el peso del disco: 
 




Peso del disco: 
 
( ) NWWmgW  3699027.9806.99555275.0 =⇒=⇒=  
 
Para obtener un cálculo de masa mas aproximado, se debe tener en cuenta el 
volumen ocupado por los tornillos insertos en el disco, el cual se restará del peso 
total calculado suponiendo el disco sin agujeros. El espesor del disco es igual a la 
longitud de los tornillos que se insertan en este. 
 
En el diseño del disco es de vital importancia que este sea lo mas delgado posible, 
de manera tal, que las fuerzas excéntricas generadas actúen sobre el mismo 
plano de acción. De no cumplirse con este parámetro, se puede generar una 
fuerza en dirección no deseada, así como momentos puntuales en los discos 
llevando a la presencia de una fuente de adicional de vibración en el sistema, lo 
cual no es deseable a la hora de apreciar los espectros de vibración.     
 
 
5.2 MAGNITUD DE LAS FUERZAS GENERADAS POR LAS MASAS AL GIRAR           
CON EL DISCO 
 
 
Para esta fase de diseño y mediante iteración, se concluyó que la velocidad 
angular promedio de trabajo debe estar ubicada a 3100 rpm. Esta velocidad 
permite trabajar con un factor de seguridad considerablemente alto, por lo cual se 
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radrpmTrabajo 631241.3243100 ==ϖ  
 
El diseño del sistema eje discos cuenta con una sola posición de los discos sobre 
el eje, puesto que estos se ajustaron por interferencia. La distancia entre apoyos 
se puede modificar para cambiar los parámetros de simulación.  
 
 
Fuerza generada por Masa 1 (Tornillo 1): 
 
 
Para una masa que rota alrededor de un eje a un radio (r) y  velocidad angular (ω) 
constante, la fuerza generada se puede expresar por medio de la ecuación  
 
rmF 2ϖ=  
 




11 =⇒=⇒=⇒ ϖ  
 
 
Fuerza generada por Masa 2 (Tornillo 2): 
 
Aplicando la ecuación: 
 
rmF 2ϖ=  




22 =⇒=⇒=⇒ ϖ  
 
Después de conocer las fuerzas generadas por los dos tipos de masa, 
supondremos la distribución de estas en el disco de forma tal que genere la mayor 
carga dinámica sobre el eje. Este caso ocurre cuando la mitad del disco se 
encuentra con las masas excéntricas instaladas, dejando libre la otra mitad, como 
se muestra en la figura 11  
 
La suposición además contempla que el segundo disco se encuentra en las 
mismas condiciones de carga, por lo cual el vector de fuerza generado será igual 













Descomposición de las fuerzas en el disco  
 
 
El esquema general de localización de las fuerzas y los “nodos” sobre los cuales 
actúan las mismas se muestra en la figura 12. 
 















↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF AyAyAy  441140.8)30(8822805.16)30(1  
→=⇒=⇒= NFFFF AxAyAx  620484.14)30cos(8822805.16)30cos(1  
Nodo B 
↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF ByByBy  620484.14)60(8822805.16)60(1  
→=⇒=⇒= NFFFF BxByBx  441140.8)60cos(8822805.16)60cos(1  
 
Nodo C 




↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF DyDyDy  620484.14)60(8822805.16)60(1  
←=⇒=⇒= NFFFF DxDyDx  441140.8)60cos(8822805.16)60cos(1  
 
Nodo E 
↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF EyEyEy  441140.8)30(8822805.16)30(1  
←=⇒=⇒= NFFFF ExEyEx  620484.14)30cos(8822805.16)30cos(1  
 
Nodo F 
↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF FyFyFy  764588.1)15(81784403.6)15(2  
→=⇒=⇒= NFFFF FxFxFx  585532.6)15cos(81784403.6)15cos(2  
Nodo G 
 
↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF GyGyGy  585532.6)75(81784403.6)75(2  




↓=⇒=⇒= NFsenFsenFF HyHyHy  820944.4)45(81784403.6)45(2  
←=⇒=⇒= NFFFF HxHxHx  820944.4)45cos(81784403.6)45cos(2  
 
Para obtener las fuerza resultantes, hacemos la sumatoria de fuerzas en las 
direcciones x e y. 
 
∑= YY FF  
820944.4585532.6764588.1441140.8620484.14882280.16620484.14441140.8 +++++++=⇒ YF  
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NFY  176592.76=⇒  
 
∑= XX FF  
820944.4764588.1585532.6620484.14441140.8441140.8620484.14 −++−−+=⇒ XF  
 
NFX  529176.3=⇒  
 
Estas fuerzas representan las cargas máximas de trabajo aplicadas sobre el eje 
por cada uno de los discos. Son usadas para calcular los esfuerzos generados en 
el eje y a partir de estos calcular la geometría apropiada para que este no falle.    
 








5.3 CALCULO A FATIGA DEL EJE 
 
 
La condición crítica de carga en el eje, se basa en la suposición de que la fuerza 
dinámica y el peso del eje se suman formando un solo vector. Dado que se 
conoce la masa de los discos, se procede al cálculo de su peso. 
 
 




Con base en los datos conocidos, realizamos la sumatoria de fuerzas en los ejes x 
e y. Con la estática del sistema se obtienen las graficas de cortante y momento 
representadas en las figuras 14 y 15. 
 
 
Plano  Y – Z 
 
 





Figura 15. Diagrama de momentos versus distancia plano y – z  
 
 
0220 =−−+⇒=∑ yDinamicaDiscoBAy FWRRF  
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( ) ( )76.176629.3699222 +=+⇒+=+⇒ BADinamicaDiscoBA RRFWRR  
 
093.171=+⇒ BA RR  
( ) ( ) 05.029.021.00"" =−+++⇒=∑ ByDinamicaDiscoyDinamicaDiscoA RFWFWM  









( ) ( )
5.0
1766.763699.929.01766.763699.921.0 +++
=⇒ BR  
 
NRB   85.5465=⇒  
 
5465.85093.171 −=AR  
 
NRA  5465.85=⇒  
 
La obtención del momento en los puntos C y D se puede simplificar a la ecuación: 
 
AC RM 18.0=  
 
Donde AR  tiene el mismo valor del esfuerzo cortante en el tramo. 
 
Remplazando numéricamente se tiene: 
 
( )5465.8518.0=CM  
 
mNM C . 3984.15=  
 
Ele momento en el punto D tiene la misma magnitud por lo cual: 
 
mNMM CD . 3984.15==  
 




Con la estática del sistema se obtienen las graficas de cortante y momento 




Plano X – Z 
 
 








xDinamicaBAx FRRF 20 =+⇒=∑  
 
( )3.52922=+⇒ BA RR  
 
05.029.021.00"" =−+⇒=∑ BxDinamicaxDinamicaA RFFM  
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NRB  5292.3=⇒  
 
( ) 5292.33.52922 −=AR  
 
NRA  5292.3=⇒  
 
Igual que en el caso anterior, los momentos en  C y D se pueden calcular por: 
 
AC RM 18.0=  
 
Donde AR  tiene el mismo valor del esfuerzo cortante en el tramo. 
 
Remplazando numéricamente se tiene: 
 
( )5292.318.0=CM  
 
mNM C . 6353.0=  
 
El momento en el punto D tiene la misma magnitud por lo cual: 
 
mNMM CD . 6353.0==  
 
Conociendo las condiciones de carga en ambos planos, podemos proceder al 
cálculo de los momentos resultantes en cada uno de los puntos. Para esto se 
utiliza la ecuación: 
 
22
YXR MMM +=  
 
 

















Se puede tomar como punto critico el C o el D. El análisis de aquí en adelante se 
realizará para el punto C. 
 
 
5.3.1 Análisis a Fatiga Punto C.  Este análisis se basa en el estudio y aplicación 
de las ecuaciones relacionadas en el marco teórico. Este diseño se basara en un 
planteamiento a condiciones de vida infinita con temperatura de operación entre 
20º C y 30º C. 
 
Los momentos máximo y mínimo para el punto son: 
 
N.mM Max   4115.15=  
 
N.mM Min   4115.15−=  
 




























N.mM Alt  4115.15=⇒  
 
 
5.3.2 Geometría del Eje.  Los parámetros iniciales de diseño no son los citados 
en este documento, las dimensiones aquí especificadas se obtuvieron a partir de 
optimizaciones en hojas de cálculo, mostradas en el anexo B al final de este 
documento.  
 
Diámetro: mmmd  013.0   13 ==  
 











4-9 10*1.40198 mI =⇒  
 
 57 







mC  0065.0=  
 






En el caso de cargas cíclicas, existen dos tipos de esfuerzos, medios y 
alternantes. Para las condiciones de carga del problema estudiado, solo se 


















MPaAlt  4119.75=σ  
 
Dado que no existe torsión, no se calculan esfuerzos cortantes por torsión. 
 
El eje no posee concentradores de esfuerzos, por lo cual se pueden considerar los 
valores de esfuerzos como reales. 
 
 
Aplicando Von Mises. 
 
222' 3 xyMedyyMedxxMedyyMedxxMedMed τσσσσσ +−+=  
 
0' =Medσ  
 





' =σ  
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5.3.3 Factores de Fatiga. 
 
Estos determinan la disminución de la carga permisible aplicada al elemento, 
teniendo en cuenta una serie de factores que afectan el comportamiento mecánico 
del material, y basándose en lo expuesto en los ítems 3.3.2 - 3.3.3 – 3.3.4 
 
 
Material:    Acero Inoxidable AISI 304 Recocido. 
 
Esfuerzo de Fluencia: MPaSy  241= 15   
 
Esfuerzo Último:  MPaSut  586= 15  
 
Factor de Carga:  1arg =aCC   
 
Factor de Tamaño: ( ) 0.927113189.1189.1 097.0097.0 =⇒=⇒= −− TamañoTamañoTamaño CCdC  
 
Factor de Superficie: Tomando datos para un acero rolado en caliente. 
 
7.57=A  718.0−=b  
 




Factor Temperatura: 1=TempC    El elemento trabaja a temperatura ambiente. 
 
Factor de Confiabilidad: Para una confiabilidad del 90% se tiene. 897.0=ConfC   
 
Limite de resistencia a la fatiga. De acuerdo a la tabla 1. 
 
( ) MPaSeSeSutSe  2935865.05.0 ''' =⇒=⇒=  
 
Límite de Resistencia a la Fatiga Corregido: 
 
'
arg SeCCCCCSe ConfTempSupTamañoaC=  
 
( )( )( )( )( )293897.015941.09271.01=Se  
 
                                                 
15
 Ibid.,  p. 997 
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MPaSe  144.7487=  
 






















5.4 CALCULO DE DEFLEXIONES POR MÉTODO ESTÁTICO 
 
 
Dado que se conocen las fuerzas generadas por las masas excéntricas en 




Plano Y – Z 
 
La carga aplicada en esta condición esta expresada  por: 
 
1766.763699.9 +=⇒+= PFWP DinamicaDisco  
 
N 5464.85=⇒ P  
 
A partir de la tabla del anexo A, para las condiciones de apoyo de la viga 
estudiada se tiene. 
 
Deflexión en C debida a la carga en C. 
 







cc −−=δ  
 
( )( )









mm 6748.010*7481.6 4 ≈=⇒ − mccδ  
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Deflexión en C debida a carga en D 
 







CD −−=δ  
 
( )( )










mm 6102.010*1023.6 4 ≈=⇒ − mccδ  
 
Deflexión en D debida a carga en D 
 
 







DD −−=δ  
 
( )( )










mm 6748.010*7481.6 4 ≈=⇒ − mccδ  
 
 
 Deflexión en D debida a carga en C 
 
m  32.0=x     m  18.0=a     m  32.0=b     m  5.0=L  
 


























mm 0.6102  m 10*1023.6 4 ≈= −DCδ  
 
Aplicando el método de superposición de las deflexiones podemos hallar la 
deflexión total en cada uno de los puntos. 
Deflexión total en punto C 
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CDCCC δδδ +=  
 
44 10*1023.610*7481.6 −− +=⇒ Cδ  
 
mm 1.2851   10*8505.12 4 ≈=⇒ − mCδ  
 
Deflexión total en punto D 
 
DCDDD δδδ +=  
 
44 10*1023.610*7481.6 −− +=⇒ Dδ  
 
mm 1.2851   10*8505.12 4 ≈=⇒ − mDδ  
 
  
Con una metodología similar podemos calcular la deflexión en el punto medio del 
eje. 
 
Deflexión en F debida a la carga en C 
 
m  25.0=x     m  18.0=a     m  32.0=b     m  5.0=L  
 


























mm 0.7098  m 10*098.7 4 ≈= −FCδ  
 
Deflexión en F debida a carga en D 
 







FD −−=δ  
( )( )














FDFCF δδδ +=  
 
44 10*098.710*098.7 −− +=⇒ Fδ  
 
mm 1.4195   10*4195.1 3 ≈=⇒ − mFδ  
 
 
En este tipo de sistema no solo basta con calcular la deflexión en el eje, también 
es necesario determinar el ángulo que presenta este en el momento de la 
deflexión. Este ángulo permite determinar el tipo de rodamientos a utilizar en el 
equipo de manera tal que no restrinja la libertad de movimiento del eje, 




Ángulo en apoyo A debido a carga en C 
 

















=⇒ ACθ  
 
rad 10*8034.4 3−=⇒ ACθ  
 
Ángulo en apoyo A debido a carga en D 
 

















=⇒ ADθ  




Ángulo total en apoyo A  
 
ADACA θθθ +=  
 
33 10*9833.310*8034.4 −− +=⇒ Aθ  
 
0.5034º  rad 10*7866.8 3 ≈=⇒ Aθ  
 
 
Da manera similar se pueden calcular los ángulos en el apoyo B. 
 
 
Ángulo en apoyo B debido a carga en C. 
 

















=⇒ BCθ  
 
rad 10*9833.3 3−=⇒ BCθ  
 
 
Ángulo en apoyo B debido a carga en D  
 

















=⇒ ACθ  
 
rad 10*8034.4 3−=⇒ BDθ  
 
Ángulo total en apoyo B 
 
BDBCB θθθ +=  
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33 10*8034.410*9833.3 −− +=⇒ Bθ  
 
0.5034º  10*7866.8 3 ≈=⇒ −Bθ  
 
Conociendo el valor del ángulo en los puntos de apoyo, se puede proceder a una 
correcta selección del sistema de rodamientos.  
 
 
5.5 SELECCIÓN DE RODAMIENTOS 
 
 
En los primeros pasos del diseño se estudió la posibilidad de montar un sistema 
de cojinetes de aceite, pero, la condición de vibración constante, así como las 
deflexiones y el ángulo descrito por el eje llevaron a cambiar este concepto a favor 
del montaje de rodamientos oscilantes de bolas, los cuales permiten condiciones 
como las descritas. Para la selección de este tipo de rodamientos se usa la 
metodología indicada por el fabricante en el catalogo de selección. 
 
Debemos determinar la carga total aplicada en los apoyos. Es indispensable 
seleccionar los rodamientos con base al apoyo que soporta mayor carga, de esta 
manera, garantizamos como mínimo la durabilidad de este; los demás tendrán aun 
más vida útil.  
 
22
YAXAA FFFr +=  [35] 
 
22 5292.35465.85 +=AFr  
 
6193.85==⇒ rBrA FF  
 
La carga axial en este sistema se puede considerar como nula, por lo tanto. 
 









Para Calcular las condiciones de carga o las fuerzas que van a actuar sobre los 








ar YFFP +=   [36]   
   





ro FP =     N 6193.85=⇒ oP  
 
Con estas características se pueden seleccionar rodamientos con las siguientes 
características técnicas. 
 
FAG 1202 TV 
 
Numero limite de revoluciones: Grasa: 20000 rpm 
     Aceite: 26000 rpm 
 
Carga dinámica máxima:  7.5 KN 
 
Carga estática máxima:  1.76 KN 
 
Espesor (B):    11 mm 
 
Diámetro interno d:   12 mm 
 
Diámetro exterior D:  32 mm  
 
 
5.6 DISEÑO ESTRUCTURAL 
 
 
El parámetro primordial en el diseño de la estructura de un sistema generador de 
vibraciones es su rigidez. La baja rigidez de la maquina lleva a vibraciones 
indeseadas en el sistema, conduciendo a lecturas erróneas en los espectros. 
 
Para obtener una rigidez estructural conveniente se implementaron sistemas de 
juntas deslizables, aseguradas con tornillos, así como bases de alto peso y bajo 
centro de gravedad. Entre mayor sea el peso de las bases, mejores resultados se 
obtienen. Adicionalmente, las bases cuentan con agujeros roscados que permiten 
sujetarlas al mesón donde opera la maquina.  
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A partir de los bocetos iniciales, se desarrollaron diseños en paquetes CAD, los 
cuales permiten observar la geometría de la pieza en tres dimensiones y con datos 
de densidad calcular su masa y la ubicación del centro de gravedad. En este 
mismo paquete se desarrollaron los ensambles de las diferentes piezas diseñadas 
con el fin de observar la maquina sin haberla construido. Finalmente se generaron 
los planos de fabricación para cada una de las piezas, los cuales se pueden 
observar en el anexo C de este documento. 
 
 
5.7 CALCULO DE VELOCIDAD CRÍTICA DEL SISTEMA 
 
 
Para calcular la velocidad crítica del sistema eje-discos se emplean los métodos 
de Rayleigh y Dunkerley presentados en el ítem 3.3.7.  
 
Calculamos inicialmente las deflexiones causadas por el peso de los discos. 
 
Deflexión en C debida a la carga en C. 
 
 







cc −−=δ  
 
( )( )










mm 10*3912.710*3912.7 25 −− ≈=⇒ mccδ  
 
Deflexión en C debida a carga en D 
 
 







CD −−=δ  
 
( )( )










mm 10*6839.610*6839.6 25 −− ≈=⇒ mccδ  
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Deflexión total en C 
CDCCC δδδ +=  
 
55 10*6839.610*3912.7 −− +=⇒ Cδ  
 
mm 0.1408   10*0751.14 5 ≈=⇒ − mCδ  
 
 
Deflexión en D debida a carga en C 
 
m  32.0=x     m  18.0=a     m  32.0=b     m  5.0=L    N 3699.9=P  
 


























mm  10*6839.6  m 10*6839.6 25 −− ≈=DCδ  
 
 
Deflexión en D debida a carga en D 
 
 







DD −−=δ  
 
( )( )










mm 10*3912.710*3912.7 25 −− ≈=⇒ mDDδ  
 
 
Deflexión total en punto D 
 
DCDDD δδδ +=  
 
55 10*3912.710*6839.6 −− +=⇒ Dδ  
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mm 0.1407   10*0751.14 5 ≈=⇒ − mDδ  
 
Con los valores de deflexión estática, aplicamos primero la ecuación [31] 





















( ) ( )



















rpm 528.2520  
s
rad 9491.263 ≈=⇒ nϖ  
 
Este cálculo corresponde al valor de la primera velocidad crítica utilizando el 
método de Rayleigh. Ahora se aplica el método de Dunkerley (Ecuaciones 32-34). 
 
 






ϖ =   
 

















ϖ =  
 
























( ) ( )








=⇒ crcr ϖϖ  
 
 
Ambos métodos arrojan velocidades muy similares, indicando que dentro de este 
intervalo de valores se encuentra la velocidad crítica del sistema. Este resultado 
coincide con lo expuesto en el ítem 3.3.7 de la revisión teórica.  
 
Se espera que a una velocidad cercana a las 2500 rpm el sistema entre en 
resonancia, por esta razón se debe trabajar el banco Rotorkit a una velocidad 
superior o inferior al rango obtenido, buscando pasar lo más rápido posible por el 
intervalo no deseado.  
 
En caso de mantenerse el sistema rotando a la velocidad de resonancia, se corre 




5.8 VERIFICACION DE MODOS DE VIBRACIÓN UTILIZANDO PAQUETE CAE 
 
 
La primera frecuencia de resonancia se presenta a 2345.35 rpm, valor muy 
cercano a los obtenidos mediante los métodos de Rayleigh y Dunkerley. 
 
Para esta simulación  se empleo el software ALGOR en el modo “Natural 
Frequency (Modal)” utilizando elementos de tipo Tetrahedron. 
 
Tomando como valor teórico el calculado mediante el método de Rayleigh se tiene 
un porcentaje de error del 6.95%. A partir del valor obtenido por Dunkerley se tiene 
un error del 4.64%. La desviación con respecto a estos valores se puede presentar 
por los apoyos usados, el tipo de elemento, numero de elementos, entre otros.  
 
Por la diferencia entre los resultados obtenidos en los tres métodos usados, es 
recomendable realizar una prueba en el banco Rotorkit para verificar la velocidad 
crítica del sistema y así evitar que se llegue a condiciones de resonancia 



























































Se diseñó y construyó un banco de pruebas Rotorkit, en el cual se aplicaron las 
metodologías de diseño mecánico, teorías de vibraciones y desbalanceo dinámico 
y estático. 
 
En la consecución de los objetivos específicos, se usaron métodos 
computacionales para verificación del comportamiento general del sistema en 
condiciones de operación y resonancia, como son hojas de cálculo y paquetes 







































Los resultados presentados en este trabajo hacen parte de una primera etapa en 
la implementación del laboratorio de vibraciones mecánicas. En lo referente al 
banco Rotorkit se pueden hacer las siguientes recomendaciones. 
 
 
• El banco simulador de vibraciones permite la implementación de otro tipo de 
condiciones de operación, como pueden ser ejes en voladizo. A este tipo de 
comportamiento se le conoce como movimiento giroscópico; el cual obliga a la 
utilización de múltiples sensores de posición para determinar el 
desplazamiento del sistema en “cabeceo”.  
 
Con el sistema actual de sensado se obtienen pocos puntos muestrales por 
revolución, lo que hace que la señal medida no sea representativa para el 
análisis del movimiento giroscópico.  
 
 
• Cualquiera sea el montaje del conjunto eje-discos, incluido el presentado en 
este documento, se debe verificar con la máquina en operación la primera 
velocidad critica, comparándola con el resultado obtenido en los cálculos 
previos. A partir de este dato se debe restringir el sistema de control de 
velocidad, de manera tal que este no opere a la velocidad crítica obtenida, 
proporcionando un rango de seguridad.  
 
La opción más confiable es reprogramar el microcontrolador para que este no 
permita una velocidad de operación dentro del rango especificado.  
 
 
• Los estudiantes de cursos de control e instrumentación, pueden desarrollar 
sistemas de control mediante tarjetas de adquisición de datos, implementando 
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Planos de fabricación. 
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